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産業用ロール以外の嵌合技術：
圧入によるローラチェーンの疲労強度向上について

連 載

はじめに

　先の解説では，焼嵌めで構成されるスリーブ組

立式圧延用ロールにおける技術的課題を取り扱っ

た．熱間圧延に使用されるロールに関して，軸部

と胴部が一体化した中実式ロールが主流である

が，その構造を，シャフトをスリーブに焼嵌めす

る，スリーブ組立式ロールに移行する考え方があ

る．多くの利点があるため，一部実用化もなされ

ているが，一方で，いくつかスリーブロールに固

有の問題も知られている
1)～6)
．これまでの解説で

は，焼嵌めしたスリーブが稼働中に周方向にずれ

る「スリーブすべり」の問題と，荷重を取り除いた

後に曲げ変形が残る「残留曲げ変形」の問題を取

り扱った．また，すべり傷が生じた場合のスリー

ブロールの疲労強度
6)
を中実ロールの疲労強度

7)

とも比較して考察した .

　スリーブロールのような，軸と穴の篏合締結に

関して，最もよく知られた例として，鉄道車両の

車軸と車輪の篏合が挙げられる．車軸の圧入部分

で疲労破壊が発生するため，車軸と車輪の篏合に

関しては，古くから研究がなされてきた．このよ

うに，ロール以外の分野の技術的課題を知ること

は，篏合技術の本質を理解する上でも必要と考え

られる．そこで本稿では，ロール以外の篏合技術

として，筆者らが最近取り扱ったローラチェーン

の疲労強度向上に関して，その圧入部に注目して

考察した研究について解説する．

　図 1にローラチェーンの概略図を示す．ローラ

チェーンは 5本の部材から構成されており，それ

は，図 1（a）に示す①ピン，②ブシュ，③内プレー

ト，④外プレート，⑤ローラの 5つである．この

ような，ローラチェーンは，コンベヤ，オートバイ，

自転車などのさまざまな種類の産業機械で，機械

動力を伝達する目的で広く使用される．動力源に

接続されたスプロケットの噛み合いにより，駆動

力は直接チェーンに伝達される．ベルトドライブ

に比べて伝動容量が大きく，すべりが少なく，伝

動効率が高い．また，ベルトの長さは運転開始後

の調整はできないのに対して，ローラチェーンの

長さは必要に応じて長さを調整することも可能で

ある．このようなローラチェーンの長所は，鉄鋼，

自動車，化学，食品，エレクトロニクスなど幅広

い産業分野で生かされている．

　ローラチェーンは種々の環境下で使用されてお

り，それらの寿命を向上させるため，高強度部品

の導入や耐摩耗性を向上させる新技術の適用な

ど，多大の努力が行われてきた
11)～45)

．例えば，

従来の摩耗試験は，実機を使用することが多く，

膨大な試験時間とコストを要するため，最近，斉

藤らによって，わずかな部品で構成される新しい

摩耗試験機が開発された
41)
．この摩耗試験機は，

ローラチェーンを使用する際の摩耗が生じるメカ

ニズムに基づいて設計がなされている．従って，

得られる結果のばらつきは小さく，摩耗評価にお

ける時間とコストを顕著に削減できる．一方で，

種々のローラチェーンの疲労強度は，依然として，

圧入構造を有する外プレート，内プレートの強度

で決まるとされている．つまり，その稼働中に，



76                                                                                                                                                                       金属 Vol.93 (2023) No.11

連載　（続）産業用ロール・ローラの技術的課題と解決（10）                                                                                      

                                                                                                    (1010)                                                                                             

ブシュを圧入する内プレート，ピンを圧入する外

プレートに疲労き裂が発生し，最終破断に至るこ

とが，現在でも避けられていない．

　このように，圧入部の疲労破壊が依然として生

じる１つの理由として，「圧入される側」に着目し

た研究が少ないことが挙げられる．さきにも述べ

たように，嵌合締結として，鉄道車両の車軸と車

輪の篏合が有名であるが，この場合は「圧入する

側」の車軸の篏合部で疲労破壊が生じる．すなわ

ち，篏合部の疲労研究のほとんどは，車軸（「圧入

する側」のブシュ・ピン・シャフトに対応）の破損

対策に焦点が当てられており
46)～51)

，車輪（「圧入

される側」のプレート・スリーブに対応）の破損を

扱った研究は見当たらない．一方，図 1に示すロー

ラチェーンでは，「圧入される側」の車輪に相当す

る外プレート，内プレートで疲労破壊が起こる．

より正確には，「圧入する側」のピンにも疲労き裂

が生じるが，ピンに割れが生じても，プレートが

破損しなければ，チェーンはそのまま使用できる．

よって，ピンの破断はほとんど問題とならず，プ

レートの疲労破壊が常に問題となる．このように，

「圧入される側」に着目した研究がほとんどないこ

とから，車輪に対応する内プレート・外プレートの

疲労強度については，以下を除いて参考になる研

究がほとんど見当たらない．なお，ローラチェー

ンと同様に，先の解説で取り扱ったスリーブ組立

式ロールのスリーブすべりにおいても，「圧入する

側」のシャフトの破損ではなく，「圧入される側」の

スリーブの破損が問題となる．

　かなり以前に行われた，水野らの研究では，圧

入プレートに着目し，まず圧入ピンを備えた軸対

称の厚肉円筒の解析が行われた．その結果，圧入

により応力振幅が減少し，疲労限度が改善される

ことが示された
42)～44)

．このような軸対称モデル

では図 1のような一軸引張りを扱うことができな

いため，近年，3次元 FEM解析によって，焼嵌め

応力が考察されるようになった
45)
．筆者らも，ま

ず，図 1（a）のローラチェーンの全体構造を解析

し，作動時の圧入部品の最大応力と最小応力を特

定した．その結果，実際のローラチェーン全体を

考慮した場合，最も危険な部品は外プレートと内

プレートであることが確認された
40)
．

図 1　ローラチェーンの模式図．（a）圧入状態，すなわち外力が加わっていない状態（状態①），（b）ローラチェーン駆

動システム，（c）引張状態（状態②），（d）スプロケット噛み合い状態（状態③）．
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　上記のように，ローラチェーンの疲労強度につ

いては，圧入条件を変化させた定量的議論が不十

分であった．これは，図 1（a）の全体の疲労強度は，

各部品のわずかな製造誤差にも大きく影響され，

圧入の影響を実験的に正確に把握することが難し

かったことも大きな理由である．そこで本解説で

は，疲労強度に及ぼす圧入の効果を明確にするた

めに行われた，図 2に示すような，2種類の板状

試験片を用いた疲労の実験を紹介する．図 2（a）

は図 1のプレート穴に 2本のピンを圧入して外プ

図 2　疲労強度に及ぼす圧入の影響を調べるための試験片の説明図（単位：mm）．
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レートを模擬した試験片である．また，図 2（b）は

プレート穴に 2本のブシュを圧入して内プレート

を模擬した試験片である．本稿では，これらを用

いた実験だけでなく有限要素法（FEM）を用いて圧

入率を変化させたときの疲労強度を考察した解析

結果も解説する．このような考察の最終的な目標

は，ローラチェーンの疲労強度を向上させること

である．また，ほぼ同等の疲労強度を得るために，

機械設計の観点から，望ましい圧入率についても

触れる．つまり，もし，小さな圧入率で同程度の

疲労強度が得られるのであれば，その小さな圧入

率は，チェーン組立時に圧入部に損傷を与えるこ

となく，圧入をより効率的に行えるため，大きな

圧入率よりも望ましいものであると考えられる．

疲労強度に及ぼす圧入の影響を
調べるための疲労試験片について

　疲労実験は，適切な試験片を使用し，適切な繰

り返し荷重下で実行する必要がある．図 2（a），（b）

は，実際のローラチェーン（図 1）の外プレート・

内プレートの疲労強度向上を最終目的として，準

備した試験片である．図 2（a）では 2本のピンをプ

レスで圧入している．なお，図 2（a）では 2 本のピ

ンは治具ではなく試験片の一部とみなすべきもの

である．つまり，外プレートを反映した疲労試験

片は 2本のピンと外プレートから構成される．図

2（b）は，図 1の内プレートを調べるためにプレー

図 3　疲労強度に及ぼす圧入の影響を調べるための試験片の製作手順．
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ト穴にブシュを 2個圧入し，その後ブシュにピン

を 2本挿入している．つまり，内プレートを反映

した疲労試験片は，ブシュ 2本，ピン 2本，内プ

レートから構成される．図 2において，dは外プ

レートの穴径，d1は内プレートの穴径，Wは外プ

レートおよび内プレートの幅，tは外プレートおよ

び内プレートの厚さを示している．また，DPはピ

ンの直径，DBOはブシュの外径，DBIはブシュの

内径を示している．図 2（a）に示すように，ピン外

径DP = 15.8 mmより小さい径 dの外プレート穴に，

ピンを圧入量δ =（DP − d）で圧入している．図 2（b）

ではブシュ外径 DPO = 22.7 mmよりδ =（DPO − d1）

だけ小さい径 d1の内プレート穴に，ブシュを圧入

している．ピン外径 DPとブシュ内径 DBIのクリア

ランスは 0.5 mmである．

　図 3に，圧入の影響を調べるための疲労試験片

の製作手順を示す．ここでは，疲労試験片を構成

する 4つの構成要素，すなわち（a）プレート，（b）

ピン，（c）ブシュの製作手順と，（d）外プレート試

験片の組立手順，（e）内プレート試験片の組立手

順として示している．図 3に示すように，外プレー

トと内プレートは同じプレートと同じピンを使用し

ているが，穴径は異なる．表 152)
には，図 2の疲労

試験片の構成部品である外プレート，内プレート，

ピン，ブシュの焼入れ焼戻し後の材質を示す．実物

のローラチェーンと同じ材質を使用している．表 2

にプレートの化学成分と金属組織を示す．表3には，

図 2の疲労試験片の圧入率と寸法を示す．

表 3　図 2の疲労試験片の圧入率と寸法．

部品
幅

W（mm）
厚さ
t（mm）

ピンの直径
DP（mm）

ブシュの外径
DBO（mm）

ブシュの内径
DBI（mm）

穴径 d
（mm）

穴径 d1
（mm）

δ=DP − d
（mm）

δ=DBO − d1

（mm）
δ /DP

（×10−3
）

δ /DBO

（×10−3
）

外プレート

44.5

44.5

44.5

44.5

7.9

7.9

7.9

7.9

15.8

15.8

15.8

15.8

―

―

―

―

―

―

―

―

15.80

15.76

15.72

15.65

―

―

―

―

0.00

0.04

0.08

0.15

―

―

―

―

0

2.5

5.1

9.5

―

―

―

―

内プレート

44.5

44.5

44.5

44.5

7.9

7.9

7.9

7.9

15.8

15.8

15.8

15.8

22.7

22.7

22.7

22.7

16.3

16.3

16.3

16.3

―

―

―

―

22.70

22.66

22.55

22.45

―

―

―

―

0.00

0.04

0.15

0.25

―

―

―

―

0

  1.8

  6.6

11.0

表 1　実際のローラチェーン（図 1）と疲労試験片（図 2）を構成する各部品の機械的性質（同じ材料を使用）．

部品 材料
ヤング率
E（GPa）

ポアソン比
ν

降伏点
σy（MPa）

引張強さ
σB（MPa）

疲労限度
σw0（MPa）

摩擦係数
µ

硬さ
HRC

外 /内プレート

ブシュ

ピン

SS640（会社標準）

SCM435

SCM435

206

206

206

0.3

0.3

0.3

  970

1390

1080

1100

1666

1180

440

666

472

0.3

0.3

0.3

34.6

48.4

42.2

表 2　外プレートと内プレートの化学成分と微細構造．
化学成分（％） 熱処理条件 金属組織

C

Si

Mn

P

S

Cr

Mo

Fe

0.28

0.26

1.41

0.015

0.012

0.17

0.02
その他

焼入れ
バッチ型炉に入れて

870℃，80分

焼戻し
バッチ型炉に入れて

510℃，90分

 

25μm 25 µm

※疲労限度σw0は文献
52)
のσw0 /σB = 0.4からの推定値
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　表 3に示すように，図 2（a）の試験片では，圧入

量として δ = 0, 0.04，0.08，0.15 mmの 4種類を用

意して，圧入率 δ /DP = 0，2.5 × 10−3
，5.1 × 10−3

，

9.5 × 10−3
の違いを調べる．現在，実際のローラ

チェーンでは圧入率 δ /DP = 9.5 × 10−3
が使用され

ている．δ /DP = 0の場合，ピンの抜け防止のた

め，図 4（a）のようにピンの両端をナットで固定す

る．同じ防止策を図 2（b）の試験片にも使用する．

図 2（b）では，δ = 0, 0.04, 0.15, 0.25 mmの 4種類

の圧入量を設け，圧入率 δ /DBO = 0，1.8 × 10−3
，6.6

× 10−3
，11.0 × 10−3

の違いを調べる．現在，実際の

ローラチェーンでは圧入率 δ /DBO = 6.6 × 10−3
が使

用されている．

　本研究では，これらの圧入率の影響を正確に明

らかにするために，熱処理後に圧入部を機械加工

し，正確な圧入率が得られるようにしている．こ

のように，熱処理後に圧入部品を機械加工する

ことで，熱処理変形の影響を排除している．冷間

圧入時のカジリを軽減するため，圧入時にピン径

とブシュ外径に油を塗布している．実際のローラ

チェーンを製造する場合，熱処理の前に圧入部を

機械加工している．熱処理後の圧入部品の加工では，

硬度の高い材料の加工が必要となるためである．

実際のローラチェーンに疲労破壊
を生じさせる荷重の変化について

　金属疲労は主として応力振幅すなわち部材が受

ける荷重の変化によって生じる．よって，疲労実

験は，適切な試験片を使用するだけでなく，実際

のローラチェーンが受ける荷重差を反映した，適

切な繰り返し荷重の下で実行する必要がある．す

なわち，図 2の試験片の負荷条件を，図 1の実

際のローラチェーンが受ける負荷を反映して決定

する．まず，図 1に示す，実際のローラチェーン

が受ける負荷状態は次の 3種類に分類される．す

なわち，「図 1（a）の圧入状態①」，「図 1（c）の引

張状態②」，「図 1（d）の噛み合い状態③」の 3つ

図 4 　図 2の疲労試験片の圧入率と寸法．試験治具と疲労試験機の概略図（単位：mm）．
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の状態である．図 1（a）は外力が加わっていない

状態①を示している．この状態では，外プレート

にピンを，内プレートにブシュを圧入した圧入応

力のみが作用する．この圧入状態①，すなわち無

負荷状態は，チェーン③の噛み合い状態の後に開

始される．図 1（c）は外プレートと内プレートに

引張力が加わった状態②を示している．ピンは主

に両プレートからせん断荷重を受け，ブシュは主

にリンクプレートから曲げを受ける．図 1（d）は，

スプロケットの歯によって，ローラが押されて

いる噛み合い状態③を示している．実際のローラ

チェーンの疲労破壊は，①の状態，②の状態，③

の状態の違いによる応力変化によって発生する．

付録 Aに示すように，先に行った解析によって，

①と②の状態の違いによって生じる，内外プレー

トに発生する応力振幅が最も大きいことが示され

ている
40)
．したがって，金属疲労を引き起こす応

力振幅が発生する状態①と状態②の違いを反映し

て疲労実験を行う必要がある．

圧入構造を有する疲労試験片の
荷重条件

　疲労強度に及ぼす圧入の影響を明らかにする

ために，繰返し荷重 F = Fmin～ Fmaxの下で疲

労実験を実施する．ここで，最小荷重 F = Fmin

は，図 1の外部荷重のない圧入状態①に相当す

る．最大荷重 F = Fmaxは，図 1の引張状態②に

相当する．実際のローラチェーンの運転を考慮

して，疲労実験は片振振幅荷重下で実施する必

要がある．最大荷重 Fmaxはローラチェーンの使

用条件によって，Fmax = 25～80 kNの範囲で変化

する．一方，最小荷重 Fminを Fmin = 3 kN ¤ 0と

固定してよい，つまり，応力比 R = Fmin /Fmaxは，

使用条件に応じて Fmaxに応じて変化する．新た

に定義した公称応力（後述する式（6））を用いる

と，最小荷重 Fmin = 3 kNに相当する最小公称応

力はσ nmin = 13 MPaとなる．最大公称応力は最大

荷重 Fmax = 25～80 kNに相当する最大公称応力は

σ nmax = 110～352 MPaの範囲で変化する．このと

き，応力比 R=σ nmin /σ nmax = 0.036～0.12の範囲で

9段階の疲労実験を実施する．

 

圧入の疲労強度を明らかにするた
めの疲労実験

　稼働中のローラチェーンでは，図 1の引張負荷

状態②と圧入除荷状態①の差から最大応力振幅が

現れる
40)
．これら 2つの状態を考慮して，疲労実

験は片振引張交番荷重下で実行される．図 4に試

験治具，疲労試験片，疲労試験機を示す．ここで

D1は試験治具の穴径である．図 4（a）に示すよう

に，試験機の試験治具の穴（穴径 DBI = 16.3 mm）

にピン（外径 DP = 15.8 mm）を挿入する．ピン挿

入後，ピン両端のネジ部をナットで締め付け，内

プレートと試験治具との間に隙間がほとんどない

ようにする．ナットを約 10 N・mのトルクで締め

付けると，ピンの軸力は約 5.6 kNとなり，応力は

28 MPaと無視できるほど小さくなる．内プレー

トの試験片も同様である．図 4（b）に示すように，

試験片を備えた 2つの試験治具を疲労試験機に組

み付ける．疲労試験機の油圧モーターにより試験

治具が上下に移動する．試験周波数は 10 Hzに固

定され，疲労限度は破壊までの繰返し数 N f = 107

で評価される．破壊が発生し，上部試験治具と下

部試験治具の間の距離が，最大荷重時の位置より

10 mm大きくなるとき疲労試験を停止させる．

外プレートにおける公称応力の定義

　穴や切欠きの問題では，公称応力は穴や切欠き

を含まない範囲の断面積から定義され，その妥当

性は明確である．一方，圧入構造においては，ど

のような公称応力を用いればよいか，あまり明確

ではない．よって，ここでは，ローラチェーンの

設計に適した圧入構造の公称応力の定義を検討す

る．図 5（a-1）に外プレートにピンを圧入した際の

応力分布σθ(r)を示している．図 5（a-1）に示すよ

うに，圧入によりピン（r = 0～d/2の範囲）には圧

縮応力σθ(r) <0が発生し，外プレート（r = d /2～
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W /2の範囲）には引張応力σθ(r)が発生する．それ

らは釣り合っており，その釣り合い条件は式（1）

で表される．ここで，dは外プレートの穴径，W

は外プレートの幅である．

− =∫ ∫σ σθ θ( ) ( )
/

/

/
r dr r dr

d

d

W

0

2

2

2

                                                                      
（1）

σθ ( )
/

r dr
W

0

2
0∫ =

                                                                      
（2）

　図 5（a-2）にピンを圧入した外プレートにピンか

ら引張荷重 Fが加わったときの応力分布を示して

いる．公称応力を明確にするために，実際にはピ

ンから引張荷重 Fが作用するが，図 5（a-2）では穴

あき外プレートに引張荷重 Fが作用する場合を示

している．ピンのない穴あきプレートの場合，外

プレートの公称応力σ nは式（3）で定義される．こ

こで，Aは外プレートの最小断面積であり，外プ

レートの厚みを tとすると，A =（W − d）tで表される．

σ n
F
A

F
W d t

= =
−( )                                                                      

（3）

内プレートにおける公称応力の定義

　内プレートの公称応力については，圧入される

ブシュが負担する応力を正確に把握する必要があ

る．図 5（b-1）にブシュを内プレートに圧入した際

の応力分布σθ(r)を示す．図 5（b-1）に示すように，

圧入により r=DBI /2～ DBI /2 + t1の範囲のブシュに

は圧縮応力σθ(r)<0が発生し，r=DBI /2 + t1～W /2

の範囲の内プレートには引張応力σθ(r)>0が生じ

る．これらは釣り合っており，その釣り合い条件

は式（4）で表される．ここで，DBIはブシュの内径，

t1はブシュの厚さ， Wは内プレートの幅を示す．

− =
+

+∫ ∫σ σθ θ
D

D t

D t

W
r dr r dr

BI

BI

BI/

/

/

/
( ) ( )

2

2

2

21

1                                                                      
（4）

σθ ( )
BI /

/
r dr

D

W
=∫ 0

2

2

                                                                      
（5）

応力分布をわかりやすく説明するために，実際の

試験片にはピンから引張荷重がかかっているが，

図 5　ローラチェーンの設計に適した公称応力の定義（式（3），式（6））の説明図．
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プレートに直接引張応力が加わった場合

を図 5（b-2）に示す．ここで，注意するこ

とは，引張荷重 Fは内プレートだけでな

くブシュにも作用することである．つま

り，ブシュの内径を DBI，内プレートの

厚みを tとすると，最小断面積 A=（W −

DBI）tにピンからの引張荷重 Fがかかる．

引張荷重 F下の最小断面積 Aにおける公

称応力は，式（6）で定義できる．

σ n
BI

F
A

F
W D t

= =
−( )

　　　　 （6）

このように，実際のローラチェーンでは，

ブシュを含むすべての部分にピンから引

張荷重 Fがかかる．それにもかかわら

ず，公称応力σ 'n式（7）がよく用いられて

いる
53)
．この式（7）は，ブシュを除いた

内プレートのみに引張荷重 Fがかかるこ

とを前提としている．このような誤解が

度を議論する．まず，外プレートに関して，表 4

に圧入率を変化させた場合の破壊までの繰返し数

N fを示す．圧入率が大きいほど N fのばらつきが

大きくなる．表 4では，図 2で定義したθを用いて，

圧入部に疲労き裂が発生した位置を θ = θ fとして

示している．表 4より，破断位置は θ f = 80～120°

の範囲にある．

　図 6に圧入率 δ /DPを変化させたときの S-N

線図を示す．圧入率 δ /DP = 0では，疲労限度

σ w = 50 MPaであるが，圧入率 δ /DB ≥ 2.5 × 10−3

では疲労限度はσ w≒ 130 MPaとなり，圧入時の

疲労限度の 2倍以上となる．この結果から，圧入

はローラチェーンの疲労限度の向上に有効である

ことがわかる．ここで，δ /DP ≥ 2.5 × 10−3
～9.5 ×

10−3
の範囲では，疲労限度σwの変動が 8％未満で

あり，その違いは小さいことに注意する必要があ

る．つまり，現状のローラチェーンで使用されて

いる圧入率 δ /DP = 9.5 × 10−3
を下げることが実用

上有用である．それは，δ /DPが小さい場合は嵌

合部に油を塗布せずに圧入可能であるためで，小

さい圧入率でも同じ疲労強度を維持でき，また，

潤滑作業の軽減につながるため望ましい．今回の

図 6　図 2（a）の外プレート試験片の S-N線図．ピンの圧入率

δ /DP = 9.5 × 10−3
が実際のチェーンで使用されている．

生じた一因として，図 5（b-2）に示すように，内プ

レートの穴 r = DBI /2 + t1に最大応力σmaxが現れる

ことが挙げられる．ここで，t1はブシュの厚みで

ある．式（7）を用いると，引張荷重Fの一部がブシュ

にかかることが考慮されていないため，公称応力

は過大評価される．

′ =
− −

σ n
F

W D t t( )BI 2 1                                                                      
（7）

　式（6）で新たに定義した公称応力を用いて，繰

返し荷重 F=Fmin，Fmaxのもとで疲労実験を行

う．ここで，最小荷重 Fminは Fmin = 3 kNに固定

され，最大荷重 Fmaxは Fmax = 25～80 kNに設定

される．この場合，最小公称応力は Fmin = 3 kN

で σ nmin = 13 MPa，最大公称応力 σ nmax = 110～

352 MPa（Fmax = 25～80 kN）となる．疲労試験は応

力比 R = σnmin /σnmax = 0.036～0.12の範囲の 9段階

で実施する．

外プレートの疲労限度

　圧入率を変化させて，外プレートと内プレート

の応力振幅σ a=（σ nmax − σ nmin）/2に対する疲労限
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ピンの圧入率δ /DP（×10−3
） 試験片番号 σa（MPa） R = σnmin /σnmax 破壊までの繰返し数 Nf（×106） θ f（°）

9.5
（実際のチェーンで使用さ

れている圧入率）

9.5-1

9.5-2

9.5-3

9.5-4

9.5-5

9.5-6

9.5-7

9.5-8

9.5-9

9.5-10

170

148

148

148

148

137

137

137

126

104

0.036

0.042

0.042

0.042

0.042

0.045

0.045

0.045

0.049

0.058

2.52

4.60

1.63

5.43

5.28

1.78

10（破壊なし）

10（破壊なし）

10（破壊なし）

10（破壊なし）

110

100

80

80

120

115
―

―

―

―

5.1

5.1-1

5.1-2

5.1-3

5.1-4

5.1-5

5.1-6

5.1-7

5.1-8

5.1-9

5.1-10

170

148

148

148

148

137

137

137

126

104

0.036

0.042

0.042

0.042

0.042

0.045

0.045

0.045

0.049

0.058

0.58

3.96

0.71

0.16

0.28

0.71

1.19

2.33

10（破壊なし）

10（破壊なし）

120

120

100

115

115

120

  95

120
―

―

2.5

2.5-1

2.5-2

2.5-3

2.5-4

2.5-5

2.5-6

2.5-7

148

148

137

137

137

137

126

0.042

0.042

0.045

0.045

0.045

0.045

0.049

0.21

0.30

0.24

0.14

0.25

0.44

10（破壊なし）

120

110

100

110

120

  90
―

0

0-1

0-2

0-3

0-4

0-5

0-6

0-7

0-8

0-9

126

104

104

  82

  82

  71

  60

  60

  49

0.049

0.058

0.058

0.073

0.073

0.083

0.097

0.097

0.12

0.12

0.38

0.16

0.39

0.45

0.50

1.34

1.40

10（破壊なし）

  90

  95

  90

  95

100

  95

  95

  85
―

表 4　外プレートの破損までの繰返し数．σa：応力振幅，θ f：図 2の θ で定義される破断位置．

表 5　外プレートに圧入されたピンの圧入率 δ /DPと圧力したピンのき裂発生率．

δ /DP（×10−3
）

ピン数
ピンのき裂発生率（％）

調査されたピンの数 き裂があるピンの数

9.5

5.1

2.5

0

16

14

12

  8

14（6
※
）

6

0

0

88

43

  0

  0

※き裂が発生した 14本のピンのうち，疲労限度の応力が負荷された外プレートでは，最終破断に至らない場合でも，

それに圧入された 6本のピンには疲労き裂が生じている．
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検討では，圧入率 Rは最大荷重 Fmaxによって異

なるが，破損する場合と破損しない場合の R値

は，ほぼ同じである．例えば，圧入率 δ /DP = 9.5

× 10−3
の場合，表 4より，図 2（a）の試験片は

R = 0.036～0.045で破断し，R = 0.045～0.058で破

断しない．

　圧入率が大きい δ /DP = 9.5 × 10−3
では，図 6よ

り N fの疲労寿命のばらつきが大きい．図 7に

δ /DP = 9.5 × 10−3
，σnmax = 265 MPaの場合に，ピン

に観察されたき裂の例を示す．図 7（a）において，

点 Aはピン表面のき裂の起点，点 Bはき裂の終点

を示している．表 5に，外プレートに圧入された

ピンの圧入率δ /DPを変化させた場合のピンのき裂

発生率を示す．圧入率 δ /DPが大きくなるとき裂

発生率が大きい．つまり，圧入率 δ /DPが大きい

場合，外プレートは破断していなくてもピンにき

裂が発生していることが多い．図 7（a）に示すよう

に，ピンの曲げによる最大引張応力は θ = 180°に

現れており，これは外プレートのき裂発生起点 A

の位置と一致する．図 7（b）は，δ /DP = 9.5 × 10−3
か

つσ nmax = 265 MPaのときに，ピン表面に観察され

たき裂を示す．このき裂は，図 7で定義される位置

θ = 120°～240°付近に存在しており，z方向の位置は，

破断起点 Aは外プレート穴の接触端面付近に位置

しており，この接触端では，0. 5 mm程度の面取り

が施されている．き裂はその発生起点 Aから外プ

レートの板厚中心に向かって斜めに進展している．

破壊の起点とき裂の伝播方向から，き裂は典型的な

フレッチング疲労き裂であると判断できる
46)～51)

．

　き裂は最大曲げ応力および接触面の端に位置す

る点 Aから発生する．ピン表面で観察される，フ

レッチング疲労き裂の終点 Bは外プレートの破断

角度 θ f ≅ 110°付近に位置しており，外プレートの

き裂開始点に対応する．表 4に示すように，圧入

率 δ /DP = 5.1 × 10−3
，9.5 × 10−3

の場合，外プレー

トの破断角度は θ f = 110°となる．表 5に示すよう

に，圧入率が増加するにつれてピンのき裂発生率

が増加する．例えば，圧入率 δ /DP = 9.5 × 10−3
の

場合，調査した 16ピンのうち 14ピンにき裂が発

生している．また，き裂が発生した 14本のピン

のうち，6本では，外プレートの最終破断は生じ

ていない．したがって，外プレートにき裂が生じ

る前にピンにき裂が発生し，ピンのフレッチング

疲労き裂が外プレートの寿命を左右する破断起点

に影響を与えると結論付けることができる．ピン

と外プレートを嵌合させる際の圧入は，常温で人

がハンマーを使って行う．したがって，人による

作業精度や圧入時の油付着量のばらつきがある

ため，圧入傷の大きさによるピンと外プレートと

の面圧のばらつきを低減することは困難である．

このように，最大圧入率 δ /DP = 9.5 × 10−3
におけ

る，N fのばらつきは，圧入率 δ /DP = 2.5 × 10−3
，

δ /DP = 5.1 × 10−3
における，N fのばらつきよりも

大きくなる．

　図 6に示すように，圧入率 δ /DP = 2.5 × 10−3
～9.5

× 10−3
の範囲で，疲労限度はほぼ同じであるが，

これは，表 5に示す，圧入率 δ /DPの増加とともに，

顕著に増加するき裂発生率と密接に関係してい

図 7　ピンに観察されたフレッチング疲労き裂の説明図
（δ /DP = 9.5 × 10−3

，σnmax = 265 MPaの場合）．

                                                                                                    (1019)                                                                                             
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る．フレッチング疲労により，圧入

面に損傷が生じるため，疲労限度に

大きな影響を与える．それに対して，

δ /DP = 0～2.5 × 10−3
の間ではフレッ

チングは発生せず，δ /DPの増加に

伴って疲労限度が増加する．これは，

圧入率の増加に伴って外プレートに

負荷される応力振幅が減少するため

であり，内プレートに関しての解析

結果（後述する表 7に示す応力振幅

σθ aの減少）から説明できる．ピンの

表面近傍に圧縮残留応力を導入する

などの適切な対策により，このよう

なフレッチング疲労き裂を防止でき

れば，圧入率 δ /DP = 9.5 × 10−3
と大

きくすることで，外プレートの疲労

強度を大幅に向上できる可能性があ

る．つまり，実際のローラチェーン

においても，フレッチング疲労を防止すれば，疲

労強度の大幅な向上が期待できることを示唆して

いる．このような大きな圧入率δ /DP = 9.5 × 10−3
は，

いくつかのローラチェーンメーカーで一般的に使

用されている．例えば，内プレートについては中

込ら
43)
により，圧入率 δ /DBO=1.37 × 10−3

と圧入

しない場合に比べて大きな圧入率δ /DBO =0を使用

した場合に比べて疲労強度が大幅に向上すること

が示されている．後述の内プレートの疲労限度を

まとめた図 8では，最大圧入率 δ /DBO = 11.0 × 10−3

を除き，圧入率の増加に伴い内プレートの疲労強

度も増加している．

なお，外プレートについては，ピンにき裂が

入っていても，もし外プレートが破損していない

ならば，ピンが損傷したまま，ローラチェーンは

正常に使用できる場合が多い．このような理由で，

実際のローラチェーンでは，ピン割れの可能性は

あるものの，大きな圧入率が使用されているのが

現状である．本解説で示すように，δ /DP = 5.1～

9.5 × 10−3
の範囲でピンにフレッチング疲労によ

るき裂が新たに確認された．しかし，δ /DP = 2.5

～9.5 × 10−3
の場合，疲労限度にわずかな違い

                                                                                                    (1020)                                                                                             

が見られるだけである．したがって，より小さ

い δ /DPを使用すると，疲労強度を低下させるこ

となく製造効率を向上させることができる．また，

フレッチング疲労によるピンの割れを防止する

ためには，圧入率 δ /DPが小さいことが望ましい．

このように，現在実際のローラチェーンで使用さ

れている圧入率 δ /DP = 9.5 × 10−3
を低減すること

が望ましいと考えられる．このような，小さい圧

入率 δ /DP <9.5 × 10−3
は実際のローラチェーンの

設計に直ちに適用すべきである．

内プレートの疲労限度

　内プレートに関して，表 6に圧入率を変化させ

たときの破断までの繰返し数Nfを示す．図6に圧入

率を変化させたときの S-N線図を示す．表 6では，

図 2で定義した角度を θ 用いて，圧入部に疲労き

裂が発生した位置を，θ = θ fとして示している．表

6より破断位置は θ f = 80～105° ≈ 90°の範囲にあ

ることがわかる．これらの角度は，実際のローラ

チェーンで破断する角度と一致する．したがって，

次節では，疲労破壊を引き起こす応力振幅を特定

図 8　図 2（b）の内プレート試験片の S-N線図．ブシュの圧入率 δ /DBO 

= 6.6 × 10−3
が実際のチェーンで使用されている．
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するために，θ= 90°における応力σθに主に焦点を

当てて FEM解析を行う．最小圧入率 δ /DBO = 1.8

× 10−3
のときの疲労限度σ wは，δ /DBO = 0のとき

の疲労限度σwの 2.1倍である．また，δ /DBO = 6.6

× 10−3
のときの疲労限度σ wは，δ /DBO = 0のとき

の疲労限度 σ wの 3.1倍である．しかし，最大圧

入率 δ /DBO = 11.0× 10−3
のときの疲労限度σ Wは，

δ /DBO = 6.6 × 10−3
のときのσwよりも低くなる．最

大圧入率δ /DBO = 11.0 × 10−3
でのNfのばらつきは，

他のδ /DBO = 0，1.8 × 10−3
，6.6 ×10−3

でのNfのばら

つきよりもはるかに大きい．

　以上より，ブシュの圧入率 δ /DBO = 1.8 × 10−3
～

11.0 × 10−3
は，δ /DBO = 0に比べて 2倍以上内プ

レートの改善が可能であると結論できる．これ

らの結果では，応力比 Rは最大荷重 Fmaxによっ

て変化するが，最終破壊に至るか否かの Rの値

はほぼ同じである．例えば圧入率 δ /DBO = 11.0 ×

10−3
の場合，表 6より，図 2（b）の試験片はR = 0.036

                                                                                                    (1021)                                                                                             

ブシュの圧入率
δ /DBO（×10−3

）
試験片番号 σa（MPa） R = σnmin /σnmax 破壊までの繰返し数 Nf（×106） θ f（deg.）

11.0

11.0-1

11.0-2

11.0-3

11.0-4

11.0-5

11.0-6

11.0-7

11.0-8

11.0-9

11.0-10

11.0-11

11.0-12

173

173

173

150

150

150

139

139

139

128

96

96

0.036

0.036

0.036

0.041

0.041

0.041

0..044

0.044

0.044

0.048

0.063

0.063

2.98

0.58

0.71

0.37

10（破壊なし）

10（破壊なし）

3.88

1.16

10（破壊なし）

10（破壊なし）

10（破壊なし）

10（破壊なし）

80

90

90

100
―

―

90

105
―

―

―

―

6.6
（実際のチェーン

で使用されてい

る圧入率）

6.6-1

6.6-2

6.6-3

6.6-4

6.6-5

6.6-6

6.6-7

6.6-8

6.6-9

6.6-10

173

173

173

150

150

150

139

139

117

96

0.036

0.036

0.036

0.041

0.041

0.041

0.044

0.044

0.052

0.063

0.57

0.20

0.46

10（破壊なし）

10（破壊なし）

10（破壊なし）

10（破壊なし）

10（破壊なし）

10（破壊なし）

10（破壊なし）

90

106

90
―

―

―

―

―

―

―

1.8

1.8-1

1.8-2

1.8-3

1.8-4

1.8-5

1.8-6

1.8-7

139

139

139

128

128

96

96

0.044

0.044

0.044

0.048

0.048

0.063

0.063

0.22

0.21

0.22

0.51

0.62

10（破壊なし）

10（破壊なし）

98

90

110

90

100
―

―

0

0-1

0-2

0-3

0-4

0-5

96

96

72

72

47

0.063

0.063

0.082

0.082

0.12

1.07

0.43

0.60

5.07

10（破壊なし）

80

82

95

93
―

表 6　内プレートの破断までの繰返し数．σa：応力振幅，θ f：図 2の θ で定義される破壊位置．
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～ 0.044で破断し，R = 0.041～0.063では破断しな

い．圧入率 δ /DBO = 11.0 × 10−3
で N fのばらつき

が大きくなる，図 8の理由を調べるために，内プ

レートの穴表面の写真を図 9に示す．図 9に示す

ように，肉厚の中間付近にブシュ圧入による傷が

数箇所発生している．この傷から疲労き裂が発生

する可能性があるため，δ /DBO = 11.0 × 10−3
にお

ける Nfの疲労寿命が傷の寸法によって異なるもの

と考えられる．次節で説明するが，FEM解析によ

り，圧入率 δ /DBOが増加すると，応力振幅が減少

し，それによって疲労強度が増加することが明ら

かとなった．ブシュと内プレートを組み付ける際，

常温で人力によるハンマーによる圧入作業が行わ

れる．そのため，人の作業精度や油の付着量のば

らつきなどにより，大きな傷の生成をなくすこと

は難しいと思われる．よって，ブシュを冷却して

嵌合するような冷やし嵌めなどの適切な方法を採

用することで，傷付きを防止すれば，内プレート

の δ /DBO ≥ 11.0×10−3
という大きな値を使用する

ことで，疲労強度の大幅な向上が期待できる．ま

ず，疲労強度の向上を図 2の試験片で確認すれば，

冷やし嵌めによる嵌合率 δ /DBO ≥ 11.0 × 10−3
を実

際のローラチェーンに適用できる．なお，内プレー

トに関しては，ブシュも含めてフレッチング疲労

き裂は見られない．

　フレッチング疲労に関する以前の研究では，

大きな接触圧力と大きな相対すべり振幅の下で

は，より多くのき裂が発生することが示されてい

る
46)～51)

．図 2（b）の試験体では中空ブシュが内プ

レートに圧入されており，ブシュと内プレートに

はピンから引張荷重 Fを受ける．一方，図 2（a）

では外プレートに中実ピンが圧入されており，外

プレートはピンから引張荷重 Fを受ける．よって，

同じ圧入率では，中空ブシュを使用した内プレー

トの圧入応力は，中実ピンを使用した外プレート

の圧入応力よりも小さくなる．また，ブシュと内

プレートとの相対すべり量にも注意が必要である．

相対すべりは，引張荷重 Fによるピンの曲がりに

よって発生する．ピンの曲がりによる相対すべり

は，圧入されたブシュにより，内プレートには直

接影響しない．したがって，内プレートの穴とブ

シュ外径との相対すべり量は，外プレートの穴と

ピンとの相対すべり量よりも小さいと結論できる．

これらの理由により，内プレートにはフレッチン

グ疲労き裂が発生しない．

内プレートのFEM解析とその考察

　圧入率が疲労強度に及ぼす影響を明らかにする

ために FEM解析を実施する．実験により，外プ

レートに関しては，ピンに発生するフレッチング

疲労き裂が，外プレートの疲労強度にも影響を与

えることが分かった．しかし，FEM解析において，

ピンと外プレートに生じるフレッチング疲労き裂

の発生と伝播を考慮することは極めて困難である．

そこで，本稿では，内プレートについてのみ FEM

解析を適用して，圧入率が疲労強度に及ぼす影響

解説する．

　図 10に，問題の対称性を考慮して，図 2（b）の

1 /8部分の FEMメッシュ図を示す．表 1の材料特

性と，図 2（b）の各部品の寸法を考慮して，FEM

の要素寸法は，内プレート 0.1～1.2 mm，ブシュ

で 0.5 mm，ピン 0.3～0.8 mmとした．また，FEM

の要素数は，内プレートの要素数約 0.9 × 105，ブ

                                                                                                    (1022)                                                                                             

図 9　疲労試験後に観察される圧入率 δ /DBO = 11.0 ×
10−3
の場合の圧入による内プレートの穴面損傷．
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シュの要素数約 2.7 × 103，ピンの要素数約 1.5 ×

105とした．最小公称応力 σ min
EFM =13 MPa～最大

公称応力 σ max
EFM = 292 MPaが作用する範囲での，

篏合部の接触解析には，直接拘束法を用いた．最

小公称応力 σ min
EFM = 13 MPaは疲労試験の最小荷

重 Fmin = 3 kNに対して設定され，最大公称応力

σ max
EFM = 292 MPaは図 8の疲労試験で圧入率 δ /DBO 

= 6.6 × 10−3
での疲労限度が最大となるときの最大

荷重 Fmax = 65 kNに対して設定される．六面体 8

節点アイソパラメトリック要素を使用して有限要

素法ソフトウェアMSC.MARC2012による接触解

析を実行する．圧入応力は，内プレートの穴に接

触するブシュの外径に δ を加算することで解析で

きる．

　筆者らは，以前に図 1のローラチェーンの全体

構造を分析し，各構成要素の危険箇所を比較し

た
40)
．その結果，内外プレートの周方向応力σθ が

プレートの疲労破壊に影響することが分かった．

そこで，内プレートの穴付近のσθ に着目すると，

表 6に示すように，内プレート穴におけるき裂発

生位置を規定する角度 θ fは，圧入率に関わらず常

に θ f = 90° 程度となる．さらに，疲労き裂のほと

んどは，面取りの影響を受けない板厚中央部から

発生している．そこで，FEM解析でも，図 10の

z = 0，すなわち，穴端 θ = 90°の板厚中央部に着目

する．最大圧入率 δ /DBO = 11.0 × 10−3
では，図 9

の圧入傷が破壊起点に影響を与える可能性がある．

この δ /DBO = 11.0 × 10−3
でも，疲労き裂発生角度

θ f = 90°は他と同じであるため，したがって，4種

類の圧入率 δ /DBO = 0, 1.8 × 10−3
，6.6 × 10−3

，11.0

× 10−3
について同様に解析する．

　表 7に圧入率を変化させた場合の，F = Fminに

おける最小応力σθ minと，F = Fmaxにおける最大

応力σθmaxを示す．ここで，平均応力σθmはσθm =

（σθ max +σθ min）/2，応力振幅 σθ aは σθ a=（σθ max −

σθmin）/2と定義される．F = Fminにおける最大応力

σθ minは，外力の影響 F = Fmin ≅ 0が無視できる．

圧入率δ /DBOの増加に伴って焼嵌め応力σθが増加

するため，圧入率 δ /DBOの増加に伴って最大応力

σθminは増加する．一方，F = Fmaxにおける最大応

力σθ maxは，外力と焼嵌めの複合効果により，圧

入率 δ /DBOに関わらずほぼ一定となる．図 11に，

圧入率が疲労強度に及ぼす影響を明確にするため

に，応力振幅と平均応力の関係を示す．図 11にお

いて，平面試験片の疲労限度線σa /σwo + σm /σB = 1

は，表 1の引張強さσB = 1100 MPa，両振疲労限度

σw0 = 440 MPaから求められる．ここで，相対安全

率 SFは，図 11に示すように式（8）で定義できる． 

SF /= ′OA OA                                              （8）

相対安全率 SFを示す図 11において，点 Aは（σθm,

σθ a）の FEM結果を示し，点 A'は OA線と疲労限

度線σ a /σ w0+σ m /σ B = 1との交点を示す．図 11の

FEM結果（σθ m，σθ a）は，一点での応力のみを考

慮しており，応力勾配は考慮していない．よって，

SF値による評価は絶対的なものではなく，SF値

が大きい点は SF値が小さい他の点よりも，相対

                                                                                                    (1023)                                                                                             

図 10　内プレートの FEMモデルと境界条件．

表 7　内プレートに生じる最大応力 σθ max，最小応力

σθmin，平均応力σθm，応力振幅σθa（MPa）（θ = 90°，z = 0）
と相対安全率 SF（図 11参照）．

δ /DBO

（×10−3
）

σθmin

（F=Fmin）
σθmax

（F=Fmax）
σθm σθa SF

0

  1.8

  6.6

11.0

  44

156

483

725

889

917

910

865

466.5

536.5

696.5

795.0

422.5

380.5

213.5

70.0

0.72

0.74

0.89

1.13
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的に安全であることを意味しており，このような

相対的な安全率が SF値である．表 7および図 11

に示すように，圧入率 δ /DBOが増加すると平均応

力σθmは増加するが，応力振幅σθaはδ /DBOが増加

すると顕著に減少するため，その結果として SF

値が増加する．これが，δ /DBOが増加すると疲労

強度が向上する理由である．

　図 12に圧入率を変化させた場合の疲労限度σ w

と相対安全率 SFを示す．ここで，y軸の SF値の

範囲は，SF値と疲労限度σ wを比較するために調

整されている．図 12において，SF値は δ /DBO = 0

の最小値からほぼ直線的に増加しており，圧入が

疲労限度の向上に有用であることが，FEM解析

より明らかとなった．なお，圧入率 δ /DBO = 11.0

× 10−3
では，σ wと SF値に大きな差が見られる．

前節で示したように，疲労強度 δ /DBO = 11.0 ×

10−3
では圧入傷が顕著に表れ，それが，破断まで

の繰返数 N fの大きなばらつきとなる．FEM解析

では，このような圧入傷を考慮しないので，それが，

δ /DBO = 11.0 × 10−3
でσ wと SF値に差が生じる理

由と考えられる．

外プレートと外プレートの疲労限
度の比較

　前節では，外プレートと内プレートの疲労強度

を個別に説明した．ローラチェーン全体の疲労強度

は，外プレートと内プレートの疲労強度の小さい

方の疲労強度となる．したがって，外プレートと

内プレートの疲労強度を比較した議論は，これま

で見当たらないが，ローラチェーンの機械設計に

おいては必須である．図 13（a）に示すように，外

プレートの穴には中実のピンが圧入されるのに対

して，図 13（b）に示すように，内プレートの穴には，

中空のブシュが圧入される．この違い（中実か中

空か）により，同じ圧入率においては，外プレート

の圧入応力は内プレートの圧入応力よりも大きくな

る．また，引張荷重 Fはピンを介して，内プレート

と外プレートのそれぞれに伝達される．つまり，荷

重 Fは，ピンからピン以外の部分に伝達されるの

で，ピンの断面積を除いた部分の断面積 Aを基準

として，公称応力σ nを定義すべきものと考えられ

る．これより，外プレートの場合は，引張荷重 Fを

伝達する断面積 Aは A =（W − d）tと定義される．こ

こで，dは外プレートの穴の直径，Wは外プレート

の幅，tは外プレートの厚さである．一方，内プレー

トの場合，引張荷重Fを伝達する断面積Aは，A =（W

− DBI）tとして定義される．ここで，DBIはブシュの

内径，Wは内プレートの幅，tは内プレートの厚さ

                                                                                                    (1024)                                                                                             

図 12　内プレートにおける疲労限度σw－δ /DBO関係と

SF－δ /DBOの関係の比較．圧入率 δ /DBO = 6.6 × 10−3
が

実際のチェーンで使用されている．

図 11　内プレートの応力振幅と平均応力の関係図．
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である．これらより，疲労試験の結果は，断面積

Aに基づく公称応力σnを用いて考察する．

　圧入率を変化させた場合の，外プレートと内

プレート疲労限度σ wを表 8および図 14に示す．

参考までに，図 14の右側の縦軸には，最大荷重

Fmaxを示す．これより，圧入率 δ /DP，δ /DBOに関

わらず，内プレートの疲労限度σwと外プレートの

疲労限度σ wとは 12％以内で一致することがわか

る．前述したように，外プレートと内プレートは

同一材質，同一ロットであり，疲労限度σwは同一

となるべきものである．図 14に示すように，式

（6）の公称応力σ nを同じ許容応力で使用すれば，

外プレートと内プレートから同じ設計荷重 Fが得

られる．一方，同じ許容応力で式（7）定義される

従来の公称応力σ 'nを使用した場合，内プレートの

ブシュは引張荷重 Fを負担しないため，内プレー

トからの設計荷重は低く設定される．公称応力は

σ 'n>σ nとしてより高く計算される．このように，

図 14に示す内外プレートの疲労限度σ wがほぼ同

じになる公称応力の定義式は，ローラチェーンの

外プレートと内プレートの疲労限度σ wが 12％以

内で一致するため，設計に有用かつ便利に使用で

きる．内プレートは外プレートの疲労限度と 12％

以内で一致する．従来の定義（7）に代えて，新し

い公称応力式（6）を用いることにより，内プレー

トの寸法を小さくすることができ，ローラチェー

                                                                                                    (1025)                                                                                             
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図 13　新しい公称応力σ nの定義

の説明図と圧入するピンの直径

（単位：mm）．

表 8　ピンを圧入した外プレートとブシュを圧入した内プレートの疲労限度σw．

図 14　Fがかかるピン十字部分を除く最小断面積 Aの

公称応力σ nに基づく外プレートと内プレートの疲労限

度σw．
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ンの設計荷重を高く設定することができる．新し

く定義された公称応力は，実際のローラ チェーン

の機械設計にすぐに適用すべきものである．

おわりに 

　これまでの解説では，シャフトをスリーブに焼

嵌めして製作する，スリーブ組立式ロールの技術

的課題を取り扱ってきた．この種の軸と穴の篏合

締結に関しては，鉄道車両の車軸と車輪の篏合が

有名である．ロール以外の分野の篏合の技術的課

題を知ることは，篏合技術の本質を理解する上で

も重要である．そこで本稿では，さまざまな産業

機械に用いられるローラチェーンの全体の強度を

支配する，ブシュやピンのリンクプレートへの圧

入の問題を取り上げた．今回解説した内容をまと

めると以下のようになる．

　（1）篏合部の疲労破壊などの強度に関するこれ

までの研究のほとんどは，車軸（「圧入する側」の

ブシュ・ピン・シャフトに対応）の破損対策に焦点

が当てられており
46)～51)

，車輪（「圧入される側」

のプレート・スリーブに対応）の破損を扱った研究

は見当たらない．一方，ローラチェーンでは，「圧

入される側」の車輪に相当する，外プレート，内

プレートで疲労破壊が起こる．このため，参考に

なる研究がほとんど見当たらない．なお，先の解

説
1)～6)

の，スリーブ組立式ロールのスリーブすべ

りの問題においても，「圧入する側」のシャフトの

破損ではなく，「圧入される側」のスリーブの破損

を説明した．

　（2）ローラチェーンの疲労強度を改善するため

に多大な努力が払われているが，ブシュとピンを

圧入するリンクプレートの穴を中心に，依然とし

て疲労破壊が発生している．ローラチェーン全体

の FEM解析（付録参照）から，実際のローラチェー

ンでは，内プレート・外プレートの圧入部分に最

大応力振幅が現れ，これが疲労破壊を生じさせる．

よって，ローラチェーン全体の強度を左右する，

外プレートにピン圧入した試験片，ならびに，内

プレートにブシュを圧入した試験片を用いて疲労

の実験を行った．危険箇所を特定した試験片を使

用することで明確な議論が可能となった，

　（3）実際のローラチェーンが稼働中に受ける荷

重差を反映して，片振振幅荷重下で疲労試験を実

行した．具体的には，実際のローラチェーン（図 1）

では，「図 1（a）の圧入状態①」と「図 1（c）の引張

状態②」，の 2つの状態の違いによって内外プレー

トに発生する応力振幅が最も大きいことを考慮し

た
40)
．内プレートに関して，圧入率 δ /DBO = 1.8

× 10−3
～11.0 × 10−3

の範囲でブシュを圧入すると，

圧入率 δ /DBO = 0の場合に比べて，疲労限度が 2

倍以上向上することが確認された．なお，最大圧

入率 δ /DBO = 11.0 × 10−3
では，内プレートにはフ

レッチング疲労き裂は見られないものの，穴に沿っ

て観察される圧入傷により，疲労強度が大きく低

下する．

　（4）内プレートの FEM解析によって，圧入率

δ /DBOを高めると平均応力 σθ mが増加するもの

の，応力振幅σθ aが大きく減少することが示され

た．この圧入による応力振幅σθ aの減少によって，

実際のローラチェーンの疲労強度が向上する．最

大圧入率 δ /DBO = 11.0 × 10−3
では，現状の圧入方

法では圧入傷が生じるので，ブシュを冷却する冷

やし嵌めなどの適切な方法によって，傷付き損傷

を防止すれば，大きな篏合比 δ /DBO ≥ 11.0 × 10−3

で内プレートの疲労強度を大幅に向上させること

が期待できる．図 2の実験で疲労強度向上を確認

後，実ローラチェーンに冷やし嵌めによる嵌合率

δ /DBO ≥ 11.0 × 10−3
を適用できる．

　（5）外プレートについても，図 2の疲労実験に

より，ピンの圧入により，圧入率 δ /DP = 0の場合

に比べて疲労限度が 2倍以上向上することが確認

された．圧入率 δ /DP = 2.5 × 10−3
～ 9.5 × 10−3

の範

囲では，疲労強度の向上はほぼ同程度である．し

たがって，現状の疲労強度を維持したまま，小さ

な圧入率 δ /DPを使用することで，製造効率を向上

させることできる．つまり，現在，ローラチェー

ンで使用されている圧入率 δ /DP = 9.5 × 10−3
は製

造効率が悪いので，小さい圧入率 δ /DP <9.5 × 10−3

でローラチェーンを製造すべきである．

                                                                                                    (1026)                                                                                             



金属 Vol.93 (2023) No.11                                                                                                                                                                   93

                                                                                       連載　（続）産業用ロール・ローラの技術的課題と解決（10）

　（6）大きな圧入率 δ /DP ≥ 9.5 × 10−3
を使用する

と，たとえ外プレートが最終破断に至らない場合

でも，圧入したピンに大きなフレッチング疲労き

裂が観察される．実際のローラチェーンでは，ピ

ンにき裂が入っていても，もし外プレートが破損

していないならば正常に使用できる．このため，

大きな圧入率が実際に使用されているが，ピンの

フレッチング疲労き裂は，外プレートの破壊起点

に影響を及ぼしており，本来得られるべき疲労強

度を大きく低下させているものと考えられる．よっ

て，ピン表面近傍に圧縮残留応力を導入するなど，

フレッチング疲労を防止することができれば，大

きな圧入率 δ /DP ≥ 9.5 × 10−3
によって外プレート

の疲労強度を向上できる可能性がある．フレッチ

ング疲労を防止することで，実際のローラチェー

ンの大幅な疲労強度の向上が期待できる．

　（7）ブシュの篏合構造の設計に用いられている，

これまでの公称応力σ 'nでは，ブッシュが引張荷重

Fの一部を保持することが考慮されていないため，

新しい公称応力σnの必要性を解説した．新公称応

力σ n（式（6））よって，ブシュが引張荷重 Fの一部

を保持することを考慮した結果，内プレートの疲

労限度と外プレートの疲労限度が 12％以内で一致

することが示された．これより，新公称応力σnが

有用であり，ローラチェーンの設計にすぐに用い

るべきであることがわかる．従来の定義の代わり

に，新しい公称応力の定義式（6）を使用すること

により，内プレートの寸法を小さくすることがで

き，ローラチェーンの設計荷重を高く設定するこ

とができる．

付録 A：実際のローラチェーンの稼
働中に内プレートに発生する応力σθ

　本解説では，疲労強度に及ぼす圧入の効果を明

確にするために行われた， 2種類の板状試験片（図

2参照）の疲労試験を紹介した．この実験を行う前

に，図 1（b）のローラチェーンの全体構造を FEM

解析し，稼働中に生じる圧入部の最大応力と最小

応力を特定している
40)
．すなわち，実際のローラ

チェーン全体を考慮すると，最も危険な箇所は内

プレートや外プレートの圧入部である穴縁である．

                                                                                                    (1027)                                                                                             

図 A1　ローラチェーン全体の解析によって求めた内プレートの応力分布σθ（MPa）．（a）図 1（a）の圧入状態のσθ，

（b）図 1（c）の引張状態のσθ．
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図 A1は，ローラチェーン全体（図 1）を FEM解析

したときの，内プレートに着目した結果である
40)
．

図 A1（a）は，内プレートに外力が作用せず，圧入

応力のみの状態（図 1（a））の応力分布σθ を示した

ものである．また，図 A1（c）は，内プレートの引

張状態（図 1（c））における応力分布σθ を示したも

のである．図 A1（a）に示すように，圧入状態では

外力は作用しないが，ブシュが圧入されている内

プレートの穴周辺に引張応力σθ が生じる．また，

図 A1（c）に示すように，ブシュが圧入された内プ

レートの引張状態（図 1（c））では，穴周辺により大

きな引張応力σθが現れる．この両者の応力の差が

内プレートの金属疲労を引き起こす応力振幅とな

る．圧入率を増加させると，平均応力は増加する

が，両者の差として生じる応力振幅は顕著に減少

する（図 11参照）．
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